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Résumé :  
 
Le compresseur à spirales est un compresseur volumétrique rotatif à espace variable. Il a fait son 
apparition depuis une dizaine d’années dans le domaine de la climatisation. Depuis, il a fait l’objet de 
plusieurs études théoriques et expérimentales. La description géométrique est un facteur déterminant 
pour ce type de compresseur. Pour cela, il nous est indispensable de connaître les caractéristiques 
géométriques du compresseur. Deux géométries différentes ont été étudiées dans ce papier. Couplée à 
un modèle thermodynamique, une approche analytique a été utilisée dans le but d’obtenir une 
description complète de la géométrie du compresseur. Une attention particulière a été portée au 
processus de refoulement considéré dans un cas symétrique et dans l’autre cas dissymétrique. L’effet 
de la décentralisation de l’orifice de refoulement a été mis en évidence. 
 
Abstract :  
 
The scroll compressor is a rotary compressor with variable volumetric space. It has appeared ten 
years ago in the field of cooling. It since has been the subject of many theoretical and experimental 
studies. The geometric description is a major factor for this type of compressor. For this, it is essential 
for us to know the geometric characteristics of the compressor. Two different geometries were studied 
in this paper. Coupled with a thermodynamic model, an analytical approach was used in order to 
obtain a full description of the compressor geometry. Particular attention was paid to the discharge 
considered as symmetric in one case and asymmetrical in the other case. The effect of decentralization 
of the discharge port has been highlighted.  
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1 Introduction  
 
Le compresseur à spirale a été connu depuis le début du siècle dernier où il a été inventé par Creux [1]. 
Mais ce n’est qu’au cours de l’année 1970 qu’il a été possible de fabriquer en série des spirales 
appariées opérationnelles à cause de la très faible tolérance requise. Depuis, le compresseur à spirales 
a été de plus en plus utilisé et a attiré de très nombreuses recherches et ceci est dû à ces multitudes 
avantages à savoir peu bruyant -grâce à un cycle de compression progressif et au faible nombre de 
pièces en mouvement- et sa très grande efficacité et fiabilité. Cette compression progressive permet à 
ce  type de compresseur  d’accepter une tension de démarrage deux fois inférieure à celle d’un 
compresseur à piston. Il assure également un rendement optimal du système aussi bien à petite qu’à 
grande vitesse. 
Le compresseur à spirales est composé de deux spirales emboîtées l’une dans l’autre et qui se basent 
sur le principe de développantes de cercle. Le mouvement orbital de la spirale mobile par rapport à la 
spirale fixe génère certains points de contact formant une succession de chambres de volumes 
différents (respectivement : admission, compression, refoulement).  
La performance du compresseur à spirale est liée aux caractéristiques géométriques qui peuvent avoir 
une influence majeure dans la modélisation du compresseur. L’aspect géométrique a fait l’objet d’un 
grand nombre d’articles. La méthode récurrente se base sur le principe des développantes de cercle [5, 
6, 7, 8]. Le modèle le plus général et complet a été élaboré par Gravensen et al. [9] et Gravensen et 
Henriksen [10]. Ces auteurs ont utilisé une méthode générale de courbes planes où la développante de 
cercle n’est qu’un cas particulier. La partie centrale (les pointes des spirales) a été également évoquée 
dans plusieurs articles. Liu et al. [11] ont proposé une méthode graphique et Lee et Wu ont donné une 
méthode analytique permettant d’obtenir ce profil. Cette partie permet en fait d’avoir le profil 
géométrique idéal permettant d’avoir un espace mort quasi nul en vue d’optimiser le processus de 
refoulement. La pointe de la spirale joue un rôle important pour définir le volume de la chambre de 
refoulement. Une première description analytique des chambres de compression et de refoulement a 
été proposée par Morishita et al. [12]. Un modèle analytique complet d’un compresseur à spirales 
donnant des résultats très proches de ceux obtenus expérimentalement a été étudié par Yanagisawa et 
al. [13]. En se basant sur les travaux de ces derniers auteurs, Chen et al. [5], ont inclus à leur modèle 
les fuites radiales et tangentielles. 
Tous ces auteurs, considèrent le processus de refoulement symétrique dans lequel l’orifice de 
refoulement est toujours situé au centre des deux spirales. Par contre une autre étude plus précise a été 
introduite par Nieter [15] et Nieter et Gagne [14] et qui considère la position, réelle non symétrique et 
excentrée, de l’orifice de refoulement. Ce papier présente également deux modèles différents, avec le 
premier issu de l’étude de Blunier [2-4] et qui considère un processus de refoulement symétrique et un 
deuxième modèle industriel pour lequel l’orifice de refoulement est décentré. En utilisant une suite de 
fonctions développées avec le logiciel Mathematica [16], une approche analytique a été proposée pour 
la description géométrique de la zone centrale de la chambre de refoulement. 
 
2 Description géométrique  
2.1 Spirales fixe et mobile  
 
Le compresseur à spirales est composé de deux paires de spirales emboîtées l’une dans l’autre et qui 
tournent autour d’un centre basique commun. L’une est fixe, l’autre mobile. La spirale mobile est 
animée d’un mouvement orbital de translation circulaire par rapport à la spirale fixe permettant 
l’admission, la compression et le refoulement du fluide frigorifique. 
22
ème
 Congrès Français de Mécanique                                           Lyon, 24 au 28 Août 2015 
 
Le cycle d’un compresseur à spirale peut être décrit ainsi : 
 
1. Admission : lors du déplacement de la spirale mobile, la chambre d’admission s’ouvre et se referme 
cycliquement, emprisonnant ainsi le fluide frigorifique entre les deux spirales. 
2. Compression : le mouvement de la spirale mobile entraîne les gaz vers la partie centrale, réduisant 
par la même occasion le volume qu’il occupe, les gaz sont donc comprimés entre les parois des deux 
spirales. 
3. Refoulement : finalement les gaz comprimés sont évacués à travers l’orifice central de la spirale 
fixe. 
 
D’après les relations mathématiques différentielles générales introduites par Blunier et al. [2-4], on 
peut écrire les équations des deux spirales fixe et mobile dans un repère qui tient compte de la 
symétrie de l’orifice de refoulement : 
 












































∀ 𝜑 ∈  𝐼𝑓𝑖 =  𝜑𝑖𝑠 − 𝜑𝑖0,𝜑𝑚𝑎𝑥 − 𝜑𝑖0  
 
 Spirale mobile : 
  
𝑆𝑚𝑜  
𝑥𝑚𝑜 𝜑,𝜃 = −𝑥𝑓𝑜 𝜑,𝜃 
𝑦𝑚𝑜 𝜑,𝜃 = −𝑦𝑓𝑜 𝜑,𝜃 
             ∀ 𝜑 ∈  𝐼𝑚𝑜 =  𝜑𝑜𝑠,𝜑𝑚𝑎𝑥  
 
𝑆𝑚𝑖  
𝑥𝑚𝑖 𝜑,𝜃 = −𝑥𝑓𝑖 𝜑,𝜃 
𝑦𝑚𝑖 𝜑,𝜃 = −𝑦𝑓𝑖 𝜑,𝜃 
            ∀ 𝜑 ∈  𝐼𝑚𝑖 =  𝜑𝑖𝑠 −𝜑𝑖0,𝜑𝑚𝑎𝑥 −𝜑𝑖0  
 
où 𝑆𝑓𝑜 , 𝑆𝑓𝑖 , 𝑆𝑚𝑜  et 𝑆𝑚𝑖  sont les développantes externes o et internes i des spirales fixe et mobile. Les 
angles𝜑𝑜𝑠 , 𝜑𝑖𝑠  sont les angles de départ externe et interne et 𝜑𝑚𝑎𝑥  l’angle maximum de la spirale et 
𝜑𝑖0 l’angle minimum de la développante interne. 
 
 
2.1 Pointe de la spirale  
 
Dans le modèle de Blunier et al. [2-4] Les développantes externes et internes sont liées au centre par 
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𝐶𝑐 =  
𝑥𝑐 𝜑 = 𝑟𝑐 𝑡𝑐  𝑐𝑜𝑠 𝜑 + 𝑥𝑐 𝑡𝑐 




















𝑥𝑐 𝑡 = 𝑡
𝑦𝑐 𝑡 = 𝑎𝑚 𝑡 + 𝑏𝑚
𝑟𝑐 𝑡 =   𝑥𝑐 𝑡 − 𝑥𝑓𝑖 𝜑𝑖𝑠 −𝜑𝑖𝑜  
2
+  𝑦𝑐 𝑡 − 𝑦𝑓𝑖 𝜑𝑖𝑠 −𝜑𝑖𝑜  
2
𝑡𝑐 =
𝑥𝑓𝑖 𝜑𝑖𝑠 −𝜑𝑖𝑜 +  𝑦𝑓𝑖 𝜑𝑖𝑠 −𝜑𝑖𝑜 − 𝑏𝑚 𝑡𝑎𝑛 𝜑𝑖𝑠 
1 + 𝑎𝑚 𝑡𝑎𝑛 𝜑𝑖𝑠 
𝑎𝑚 = −
𝑥𝑓𝑖 𝜑𝑖𝑠 −𝜑𝑖𝑜 − 𝑥𝑓𝑜 𝜑𝑜𝑠 
𝑦𝑓𝑖 𝜑𝑖𝑠 −𝜑𝑖𝑜 − 𝑦𝑓𝑜 𝜑𝑜𝑠 
𝑏𝑚 =
 𝑦𝑓𝑖 𝜑𝑖𝑠 −𝜑𝑖𝑜 
2
− 𝑦𝑓𝑜 𝜑𝑜𝑠 
2
 +  𝑥𝑓𝑖 𝜑𝑖𝑠 −𝜑𝑖𝑜 
2
− 𝑥𝑓𝑜 𝜑𝑜𝑠 
2
 
2  𝑦𝑓𝑖 𝜑𝑖𝑠 −𝜑𝑖𝑜 − 𝑦𝑓𝑜 𝜑𝑜𝑠  
  
 
Le modèle illustré dans la Figure 1(b), est un modèle industriel avec une géométrie différente de la 
zone centrale ainsi que l’épaisseur variable des spirales. 
 
         
                            (a) Modèle Blunier                                                        (b) Modèle Industriel 
 
Fig. 1. Vu schématique de deux modèles de compresseur à spirales 
 
3 Calcul des volumes des chambres  
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Le volume de la chambre de compression est défini comme étant l’aire enfermée par la spirale mobile 
et la spirale fixe entre deux points de contact, multiplié par la hauteur h du compresseur. L’expression 
de ce volume est donnée par Blunier et al. [2-4] en résolvant des intégrales de fonctions définies par 
































2𝜋 𝜋 − 𝜑𝑖0  4𝑘𝜋 − 3𝜋 + 2𝜃 − 𝜑𝑖0  
 
À un certain angle θ, le processus de compression commence, la chambre de compression va être 
connectée au port de décharge et c’est ainsi qu’elle devient la région de décharge, cet angle est appelé 
angle de décharge. À cet angle, le processus de compression vient juste de s’achever et le processus de 
décharge peut alors commencer.  
 
3.2 Chambre de refoulement  
 
Quand la chambre de compression s’ouvre à la chambre de décharge, le processus de décharge peut 
alors commencer. La section de la chambre de décharge peut être divisée en deux comme le présente 
la Figure 2.  
 

































Fig. 2. La surface de la chambre de décharge 
 
4 Orifice de refoulement  
 
L’emplacement de l’orifice de refoulement dans le compresseur à spirales a fait l’objet de plusieurs 
études. Certains auteurs considèrent le refoulement étant symétrique [4, 5, 12, 13] et dans ce cas 
l’orifice de refoulement est situé au centre du compresseur et d’autres [14, 15] tiennent compte du 
décentrage de l’orifice de refoulement et considèrent le refoulement comme non-symétrique. 
Cependant, ces derniers ne donnent pas les expressions mathématiques de l’aire de refoulement. Seule 
une description qualitative est donnée. Cet aspect a été étudié par Blunier [4]. 
 
4.1 Modèle de Blunier  
 
Dans le modèle de Blunier [4], le diamètre et la position de l’orifice de refoulement correspondent 
exactement à ceux du cercle interpolant. L’orifice de refoulement est toujours situé au centre des deux 
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Fig. 3. Orifice de Refoulement dans le modèle de Blunier 
 
La représentation géométrique de l’orifice de refoulement est par conséquent donnée par l’équation du 
cercle interpolant présenté dans le paragraphe 2.1. Une approche est proposée permettant de prendre 
en compte les phénomènes dynamiques du refoulement.  
Durant le refoulement, plusieurs cas peuvent être distingués : 
1. L’orifice de refoulement est en contact uniquement avec les chambres de refoulement (Figure 
4 (a)). 
2. L’orifice de refoulement est divisé entre les chambres de compression et de refoulement 
(Figure 4 (b)). 
Pour distinguer les deux cas, Blunier [4] considère que l’épaisseur de la pointe de la spirale est 
négligeable comparée au diamètre de l’orifice de refoulement. 
 
                           (a)                                                                            (b) 
 
Fig. 4. Processus de refoulement pour le modèle Blunier 
 
En considérant l’hypothèse introduite par Blunier [4] (épaisseur de la pointe négligeable par rapport au 
diamètre de l’orifice), les surfaces présentées sur la Figure 4 obéissent à cette formule : 
𝑆1 𝜃 + 𝑆2 𝜃 + 𝑆3 𝜃 = 𝜋 𝑟𝑐
2 
avec 𝑟𝑐 est le rayon de l’orifice de refoulement (le même que le cercle interpolant). 
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Le calcul des surfaces est détaillé dans la thèse de Blunier [4]. 
 
4.2 Modèle Industriel  
 
Dans ce modèle industriel, l’emplacement réel de l’orifice de refoulement a été considéré. La position 
et les dimensions sont différentes de celui du modèle de Blunier [4] comme le montre la Figure 5. 
 
Fig. 5. Orifice de Refoulement dans le modèle industriel 
 
Pour déterminer l’aire de l’orifice de refoulement, on distingue plusieurs cas présentés dans la Figure 
6. 
1. L’orifice de refoulement est totalement ouvert (Figure 6 (a)) 
2. Une seule surface  de l’orifice de refoulement est découverte (Figure 6(b), (c)) 
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(a)                                                                             (b) 
      
                               (c)                                                                            (d) 
 
Fig. 6. Aire de l’orifice de Refoulement dans le modèle industriel 
 
Dans une étude préalable, l’orifice de refoulement a été considéré soit totalement ouvert soit fermé. Ce 
cas d’étude est loin de la réalité comme le montre la Figure 6. Cette considération peu nettement 
influencer le calcul de la pression d’échappement. Pour cette raison, il est indispensable de considérer 
le cas réel qui correspond à l’ouverture progressive de l’orifice de refoulement qui dépend du 
mouvement orbital de la spirale mobile. Cette approche permet de corriger le profil de la pression 
d’échappement.  
 
L’aire de l’orifice de refoulement est présentée sur la Figure 7. La partie de la spirale mobile en 
contact avec l’orifice de refoulement est assimilée à un cercle. En fonction de l’angle orbital, les 
différents points d’intersection ont été déterminés (A(θ) et B(θ) sur la Figure7). Une fois les 
différentes données géométriques sont connues, on a procédé au calcul des surfaces 
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La partie découverte de l’orifice constitue la somme des trois surfaces  𝑆1 𝜃 + 𝑆2 𝜃 + 𝑆3 𝜃 , par 
contre la surface S4 θ  est couverte par la spirale mobile. Lorsque l’orifice est totalement ouvert, 
l’aire sera égale à la surface de l’orifice de refoulement qui correspond à l’aire du cercle de rayon r. 
Cet aspect géométrique de calcul d'aire a été étudié par Liu et al. [18]. Ces auteurs sont par contre 
intéressés à un mécanisme de dérivation ajouté à la spirale fixe et non pas à l'orifice de refoulement. 




Fig. 7. Zoom de la Fig. 6b, détail de calcul de l’aire de l’orifice de refoulement dans le modèle 
industriel : à cet endroit, l’extrémité est dessinée par des raccords de cercles 
 
La méthode utilisée pour ce modèle est différente de celle utilisée par Blunier [4]. Une approche 
analytique de calcul de surface est proposée pour définir avec précision l’aire de la zone ouverte de 
l’orifice de refoulement. Cette ouverture totale ou partielle de l’orifice de refoulement joue un rôle 
primordial pour la détermination de la pression de décharge. 
 
L’aire de l’orifice de Refoulement en fonction de l’angle orbital est présentée sur la Figure 8. Il est 
important de constater que lorsque le processus de décharge commence (à l’angle de décharge), la 
surface ouverte de l’orifice de refoulement décroit. Supposer que l’orifice est toujours totalement 











Fig. 8. Aire de l’orifice de Refoulement en fonction de l’angle orbitale 
 
 
5 Conclusion  
 
Ce papier présente deux modèles de compresseur à spirales, un modèle académique étudié en détail 
par Blunier et al. [2-4] qui considère la symétrie du processus de refoulement et un modèle industriel 
qui tient compte de la position réelle décentralisée de l’orifice de refoulement. Une description 
géométrique qui se base sur une approche analytique à travers le logiciel Mathematica a été réalisée. 
Une attention particulière a été consacrée à la zone centrale de refoulement et à l’orifice de 
refoulement. Un calcul géométrique de surface met en évidence la différence entre les deux modèles 
en termes de la surface découverte de l’orifice de refoulement et qui peut influencer nettement la 
pression de l’échappement. Associée au modèle thermodynamique explicité dans [17], qui tient 
compte des fuites radiales et tangentielles à l'endroit des contacts entre spirales, cette étude améliore la 
prise en compte de la surface réelle d'échappement afin d'obtenir une meilleure comparaison avec les 
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